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- розрахункова характеристика 
 - експериментальна характеристика 
Рисунок 8 — Розрахункова напірна характе-
ристика насоса НМ-2500-230 
 
Висновки 
1. Показано, що з позицій термодинамічно-
го підходу ВН можна розглядати як пасивний 
чотириполюсник та виконано розрахунок його 
коефіцієнтів через параметри комплексної за-
ступної схеми  для серії ВН магістральних наф-
топроводів. 
2. Проілюстровано добру збіжність розра-
хованих за допомогою комплексної моделі та 
отриманих експериментально напірних харак-
теристик ВН магістральних нафтопроводів, де 
відносна похибка розрахунків для експлуата-
ційного інтервалу витрат машин не перевищує 
2%. 
3. Отримана термодинамічна модель ВН 
дає можливість в подальшому проводити до-
слідження ефективності енергетичних перетво-
рень у лопатевих гідромашинах. 
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Надійність та довговічність клапанного ву-
зла поршневого бурового насоса головним чи-
ном визначається якістю та довговічністю ущі-
льнення. Руйнування ущільнення зумовлено 
проникненням в нього абразиву в місцях кон-
такту тарілки і сідла. Після зношення ущіль-
нюючої манжети наступає швидке руйнування 
робочих поверхонь деталей клапана. Таким чи-
ном, манжета є концентратором зношування. 
Цей  фактор, а також посадка тарілки на сідло з 
ударом призводить до погіршення умов роботи, 
руйнування робочих поверхонь і передчасного 
виходу клапана з ладу. 
Вирішенню наведених проблемних питань 
може допомогти конструкція безманжетного 
клапана з демпферною камерою [1], розрахун-
кова схема якого представлена на (рис. 1). На-
явність демпферної камери забезпечує безудар-
ну  посадку тарілки, а відсутність ущільнюючої 
манжети сприяє зменшенню  сконцентрованого 
зношування робочих поверхонь. Не маючи ні-
чого проти інших існуючих  конструкцій, такий 
клапан не складний у виготовленні, має покра-
щені динамічні характеристики через меншу 
масу рухомої частини – тарілки без манжети і 
гайки кріплення, не потребує спеціальних прес- 
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Представлена расчетная схема безманжетно-
го клапана с демпферной камерой поршневого буро-
вого насоса. Создана математическая модель кла-
пана. С помощью компьютерного моделирования 
определены коэффициенты расхода клапана при 
прямом и обратном потоке жидкости. Определено 
время посадки тарелки клапана и проведена провер-
ка на безударность посадки на седло. 
 A calculation chart is in-process presented without 
the compression of valve with the damper chamber of 
piston boring pump. The mathematical model of valve is 
created. By the computer design the coefficients of ex-
pense of valve are certain at the direct and reverse 
stream of liquid. Time of landing of dish of valve is cer-
tain and verification is conducted on unstressedness of 
landing on a saddle. 
 
№ 3(20) • 2006 Розвідка та розробка нафтових і газових родовищ
 
 82 
 
 
 
Рисунок 1 – Розрахункова схема клапана  
з демпферною камерою 
 
форм для виробництва ущільнюючих манжет,  
не призводить до надмірного запресовування 
сідла в корпусі, простіший в обслуговуванні 
тощо. 
Для забезпечення необхідного гальмування 
клапана необхідно провести розрахунок основ-
них розмірів демпферної камери, зокрема, ве-
личину дросельної щілини між тарілкою та сід-
лом. 
Експериментально встановлено, що клапан 
починає стукати незалежно від конструкції при 
однаковій швидкості посадки 07,006,0 кV  
м/с [2]. 
При русі клапана вниз об’єм демпферної 
камери буде зменшуватися із-за витікання ро-
бочої рідини через дросельні щілини, і швид-
кість руху клапана буде прямо пропорційна 
зменшенню цього об’єму 
21 QQdW   ,                      (1) 
де 1Q , 2Q  – витрати рідини через верхню та 
нижню дросельні щілини відповідно. 
Зміну об’єму можна записати у вигляді 
кfdSdW  ,                        (2) 
де кf  – площа проекції конусної частини 
демпферної камери. 
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тут 1D , 2D  – діаметри тарілки  (рис. 1);  
S  – переміщення тарілки клапана. 
кVSdS   .                       (4) 
Витрата рідини у щілині між тарілкою та 
сідлом клапана визначається за формулою 
 PfQ щ  

2
,                (5) 
де   – коефіцієнт витрати, який залежить від 
конструкції клапана та гідравлічної частини, 
параметрів рідини та висоти підйому клапана;  
щf  – площа щілини;  
  – густина рідини;  
P  – перепад тиску. 

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  ,                             (6) 
де   – коефіцієнт місцевого опору. 
Площі щілин визначаються за формулами 
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Для визначення перепадів тиску розгляне-
мо рівновагу клапана в демпферній камері в 
момент посадки (рис. 1). 
0 XF ; 
02211  кп fPfPFGfP ,     (8) 
де 1P , 2P , P  – тиск над клапаном, під клапа-
ном та в демпферній камері відповідно;  
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G  – вага рухомих частин клапанного вузла 
в рідині, визначається з врахуванням Архімедо-
вої сили 
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де: g  – прискорення вільного падіння;  
 , м  – густина робочої рідини та мате-
ріалу тарілки клапана (пружини) відповідно;  
пт mmm 3
1
  – маса рухомих частин 
клапана з врахуванням ваги пружини [3];  
тm  –  маса тарілки клапана;  
пm  –  маса пружини. 
Тоді 
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пF  – сила пружини; 
hkFF пп  0 ,                    (11) 
де: 2P  – сила попереднього підтискання пру-
жини ( 00 lkF п  );   
0l  – величина попереднього підтискання 
пружини;  
пk  – коефіцієнт жорсткості пружини. 
Тиск в демпферній камері можна визначи-
ти за формулою 
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Підставивши вищенаведені вирази в рів-
няння (1), після нескладних перетворень визна-
чимо швидкість посадки клапана 
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Оскільки в рівнянні (13) багато невідомих 
величин, і рівняння не має розв’язку, то неві-
домі параметри підбираємо поступовим набли-
женням. Підбираємо геометричні розміри дем-
пферної камери і за допомогою середовища 
твердотільного моделювання SolidWorks та до-
даткової програми FloWorks визначаємо коефі-
цієнти витрати для кожної дросельної щілини 
окремо. 
Для визначення коефіцієнта витрати, після 
побудови моделі в середовищі SolidWorks ви-
користовуємо програму FloWorks. Для цього 
вказуємо площини вхідного та вихідного пото-
ків і задаємо витрату рідини. В результаті роз-
рахунку за допомогою програми отримуємо 
перепад тиску і знаходимо коефіцієнти витрати, 
використовуючи формулу 
Pf
Q
щ 
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2
 .                   (14) 
На рис. 2 зображено графічні залежності 
коефіцієнта витрати клапана від висоти підйому 
при прямому і зворотному протіканні рідини. 
Перевірку на безударну посадку тарілки 
покажемо на прикладі конструкції клапана за 
таких вихідних даних: 
Діаметр тарілки 1D , м 0,168 
Діаметр тарілки 2D , м 0,138 
Величина дросельної щілини 1 , м 0,001 
Величина дросельної щілини 2 , м 0,001 
Густина рідини  , кг/м3 1000 
Тиск над тарілкою 1P , Па 25000000 
Тиск під тарілкою 2P , Па 0 
Маса рухомих частин клапана тm , кг 5,425 
Маса пружини прm , кг 0,94  
Густина матеріалу м , кг/м
3 7820 
Величина попереднього підтискання  
пружини 0l , м 0,028 
Коефіцієнт жорсткості пружини  
пk , Н/м 6610 
Висота підйому тарілки клапана  
h , м 0 
Коефіцієнт витрати дросельної  
щілини 1  0,001317878 
 
Рисунок 2 – Графік залежності коефіцієнта витрати клапана від висоти підйому клапана  
при прямому (1) і зворотному (2) протіканнях рідини 
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Коефіцієнт витрати дросельної  
щілини 2  0,001079772 
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91,76  МПа. 
Розрахована швидкість є меншою, ніж до-
пустима, а, отже, безударна посадка тарілки 
забезпечується.  
Залежність швидкості тарілки від висоти її 
підйому, побудована за допомогою програми 
Microsoft Excel, зображена на рис. 3. 
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Рисунок 3 – Графік залежності швидкості тарілки Vк від висоти її підйому h 
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Рисунок 4 – Графік залежності параметра V’к від висоти підйому тарілки h 
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Для визначення часу посадки тарілки по-
будуємо залежність  hf
V
V
к
к 
1
 (рис. 4). Час 
посадки буде визначатися за формулою 
  
h
h
к dhhVt
0
,                     (15) 
Для визначення залежності  hfVк   ско-
ристаємося лінією тренда і отримаємо з досто-
вірністю апроксимації 0,99286 
 56 43341704801307830086191091622 hhVк  
 34 30469,927653190541778523487 hh  (16) 
.7269,1759315,479679023,2693278 2  hh  
Проінтегрувавши рівняння (16) в межах 
висоти підйому тарілки від 0 до 0,01 м, отрима-
ємо час посадки тарілки 
 
 
 
 
 
 
 
Традиційно [1] попередній натяг пакета 
підшипників шпинделя вибійних двигунів при-
значається, вважаючи пружні характеристики 
системи вала та корпусу лінійними, а осьове 
навантаження постійним. Однак доведено[2], 
що наявність кульок в осьовій опорі кочення 
шпинделя формує додаткову від нерівномірно-
сті навантаження рядів нелінійність вказаних 
характеристик, а неспівпадання їх – нерівність 
амплітуд збурюючої сили  кожної  системи. Ця 
нелінійність формується тим, що, по-перше, 
сила пружності, яка діє збоку будь-якої кульки 
на кільце, півкубічно залежить від їх контактної 
деформації, а, по-друге, упорні підшипники 
тандемно з’єднані в пакет. Нехтування цими 
факторами призводить до небажаних наслідків 
при призначенні попереднього натягу елемен-
тів шпинделя на стадії монтажу та не дає змоги 
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З рівняння (1.13) випливає, що швидкість 
тарілки, а отже і час її посадки залежить від 
густини робочої рідини та робочого тиску. Але 
це вже окреме питання розрахунку та аналізу 
даних залежностей.  
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адекватно проаналізувати вплив віброзахисних 
пристроїв на джерело коливань — долото. 
Так, у роботі [3] проведені дослідження 
впливу віброізолятора, який самопідлаштову-
ється під зміну амплітуди коливань долота і 
може забезпечити як захист осьової опори від 
коливань, так і рекуперацію коливної єнергіії 
для підвищення ефективності руйнування по-
роди.  Показано, що при певному співвідно-
шенні параметрів цього віброізолятора двічі за 
період коливань системи “долото–УБТ–шпин-
дель–віброізолятор” енергія передається з дже-
рела коливань у віброізолятор (коли потужність 
вібросил джерела коливань додатна), і двічі во-
на повертається з віброізолятора до долота (ко-
ли потужність вібросил, яку розвиває долото, 
від’ємна). У такому віброізоляторі несиметрич-
ного типу досягається збільшення величини 
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Излагаются результаты анализа влияния 
нелинейности упругой характеристики элементов 
систем вала и корпуса шпинделя с подшипниками 
качения на предварительную затяжку. Даны реко-
мендации по рациональному выбору жесткостных
параметров шпинделя при его вибрационном на-
гружении в составе забойного двигателя. 
The analysis results of influence of nonlinearity of 
the elastic characteristic of systems elements of a shaft 
and a spindle case with rolling bearings on a prelimi-
nary tightening are stated. The recommendations on a 
rational choice of rigidity parameters of a spindle are 
given at its vibrating load in structure of the face en-
gine. 
 
